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摘要：为了改善摆线转子泵的空化特性，提出一种增加极限进出油面积的凸舌油槽结构方案，建立摆线转子泵凸舌

油槽结构模型，采用 ＲＮＧｋ ε湍流模型对不同工况下摆线转子泵的内部空化流动进行仿真模拟，分析摆线转子泵

凸舌油槽结构在不同转速、不同转子位置时的空化特性，并对不同监测点的含气率及轴向含气率不均匀度进行分

析，同时对不同旋转速度及不同进口压力条件下摆线转子泵的空化特性进行试验及对比分析。结果表明：凸舌油

槽结构在 ３种转速下对空化均有所缓解，改善的空化位置主要位于靠近最大啮合容积处；高转速时凸舌油槽结构

对转子区域内含气率改善最为明显，低转速下凸舌油槽结构对空化改善效果较小；空化沿轴向具有不均匀性，在进

油侧最小齿间容积处、转子底部空化严重，而在较大的齿间容积处、转子中上部的空化更为严重。摆线转子泵的容

积效率模拟值与试验值较为吻合，且变化趋势一致，不同进口压力下凸舌油槽的容积效率均高于原模型，凸舌油槽

的空化特性优于原模型。
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０　引言

摆线转子泵是一种广泛应用于汽车、拖拉机等

设备的润滑油泵。同时，作为燃油泵，在电喷汽油机

和燃用柴油机的燃烧机上及工程机械的液压系统中

也广泛应用
［１－２］

。摆线转子泵由内转子、外转子、泵

体等部件组成。内外转子相反啮合中发生二次啮合

效应，继而产生相对孤立的空间，内外转子在旋转啮

合过程中，啮合空间容积随时发生变化，并将液体吸

入和排出各个空间，液体不断吸入和排出泵体
［３－５］

。

内、外转子同向旋转，两转子间相对滑动速度较小，

且只相差一个齿，故具有磨损少、运转平稳、噪声小、

寿命长等优点
［６－８］

。摆线转子泵因其结构紧凑、容

积效率高和成本低廉等优点，而广泛应用于汽车工

业中
［９］
。近年来，国内外学者对转子泵进行较多的

研究
［１０－１４］

。

转子泵作为汽车的重要组成部分，其内部流动

诱导噪声产生的因素较多
［２］
。如泵吸油时，吸油腔

内压力降低，当压力低于油液饱和蒸气压时，油液蒸

发成气体，气体空泡形成、发展并溃灭，产生高速冲

击，使局部产生强烈湍流，进而产生气蚀振动，气蚀

对振动的影响是最主要的，气蚀还会对泵体造成严

重损伤
［１５－１６］

。目前国内外针对转子泵的研究大多

围绕内外转子的型线优化设计和改善其容积效率，

而对内部流场空化特性的研究相对较少。

基于此，为了改善摆线转子泵的空化特性，本

文建立一种增加极限进出油面积的凸舌油槽结

构，基于数值仿真技术，分析不同转速工况下凸舌

油槽模型结构对泵空化改善情况，比较转子顶端

与转子前缘和尾缘的空化分布，分析轴向空化不

均匀度，研究凸舌油槽模型对摆线转子泵空化特

性的影响。

１　数值计算方法

１１　摆线转子泵建模
以 Ｂ３０００型汽车发动机机油泵为摆线转子泵

的模型泵，转子泵结构如图 １所示。输送介质为
５Ｗ ３０ＳＮ级机油，其设计参数为：外转子外径
Ｄ２＝６９７ｍｍ，外转子内径 ｄ２＝４２７ｍｍ，内转子外
径 Ｄ１＝５２６ｍｍ，内转子内径 ｄ１＝３２８５ｍｍ，齿厚
Ｂ＝２８ｍｍ，内转子齿数 Ｚ１＝４，外转子齿数 Ｚ２＝５，
内转子转速 ｎ＝３０００ｒ／ｍｉｎ，出口压力 ｐ２＝０５ＭＰａ。

考虑到较小的摆线转子泵在较高转速时仍有

较高的容积效率；并且齿轮在泵体内高速转动，每

个齿间容积腔在进油槽区域的逗留时间很短，而

油液需要一定时间才能填满齿间油腔，当填充油

图 １　摆线转子泵结构简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｃｙｃｌｏｉｄｇｅｒｏｔｏｒｐｕｍｐ
１．泵盖　２．内转子组件　３．外转子　４．泵体组件　５．传动齿轮

６．圆柱销
　

液所需时间大于齿间容积在进油槽区域的停留时

间，油液填充不充分，会出现油液填充不良，致使

转子泵系统不稳定
［１７－１８］

，从而导致泵转速过高或

齿轮厚度太大时，容积效率明显下降，原模型泵油

槽结构如图 ２ａ所示。基于此，提出一种增加极限
进出油面积的凸舌油槽模型，如图 ２ｂ所示，以达
到降低摆线转子泵径向力和压力脉动并最终实现

改善空化的目的。

图 ２　油槽模型

Ｆｉｇ．２　Ｔａｎｋｍｏｄｅｌ
　
凸舌油槽结构由外转子外径圆弧及外转子型线

组成，并在外转子外径处附近光滑过渡，如图 ２ｃ所
示。为保证转子的正确啮合，采用摆线运动方程描

述内外转子的型线，即

ｘ＝Ｒｃｏｓ（（１－ｉ）ａ）＋ｅｃｏｓａ－
ａ［Ｒ（１－ｉ）ｃｏｓ（（１－ｉ）ａ）＋ｅｃｏｓａ］
ｅ２＋Ｒ２（１－ｉ）２＋２Ｒｅ（１－ｉ）ｃｏｓ（槡 ｉａ）

（１）
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ｙ＝Ｒｓｉｎ（（１－ｉ）ａ）＋ｅｓｉｎａ－
ａ［Ｒ（１－ｉ）ｓｉｎ（（１－ｉ）ａ）＋ｅｓｉｎａ］
ｅ２＋Ｒ２（１－ｉ）２＋２Ｒｅ（１－ｉ）ｃｏｓ（ｉａ槡 ）

（２）

式中　Ｒ———创成圆半径　　ｉ———转子传动比
ａ———外转子圆弧齿形半径
ｅ———内外转子偏心距

在凸舌油槽模型中，进油槽和出油槽的大端封

油线不采用直线，通过内外转子齿廓的内等距线及

圆弧过渡线光滑过渡。其中内外转子的摆线齿廓与

内等距线相距均为 １～２ｍｍ，用于保证封油效果。
相比于直线封油线，采用曲线封油线能增加进油面

积，该阴影部分为凸舌结构。凸舌进油槽使得齿间

容积能更早地与进油槽联通，减少油液来不及填充

进齿间容积的情况。对摆线转子泵流道和转子系统

进行三维建模，计算流体区域包括进油槽流道、出油

槽流道、内外转子流体域，摆线转子泵油槽结构如图２
所示。

ＲＮＧｋ ε湍流模型是一种高雷诺数湍流模型，
其能够较好地呈现摆线转子泵内部流动情况及近壁

区流动状态
［１９－２１］

。采用 Ｐｕｍｐｌｉｎｘ软件对流体域进
行网格划分以及数值模拟。

１２　网格划分及参数设置
转子泵流体域中，考虑到内外转子间微小间隙，

对转子泵流体域进行结构化网格划分，并对转子间

隙处进行加密处理，其中内外转子啮合间隙处网格

划分１５层。为了兼顾数值模拟可靠性和计算时间，
需选择合适的网格数量，当摆线转子泵的出口流量

与网格数的相关度不大时，即可视为网格无关。在

额定工况下对５组不同尺度网格无关性进行分析，
即 ｎ＝３０００ｒ／ｍｉｎ，ｐ２＝０５ＭＰａ工况下，对流场进
行数值模拟。对网格的无关性分析中发现，当网格

数大于４０万后，摆线转子泵的出口流量及容积效率
基本稳定，其误差均在１％以内，故最终选用网格数
量为４０万。摆线转子泵的模型网格如图３所示。

图 ３　模型网格

Ｆｉｇ．３　Ｍｏｄｅｌｍｅｓｈｅｓ
　

摆线转子泵的进出口油槽端面分别为压力入口

和出口边界条件，其中进口压力为大气压，其他为壁

面边界条件；计算时不考虑油液的温度变化，模型不

加入能量方程；计算过程中收敛精度设为 １０×

１０－４；设定内转子转速为３０００ｒ／ｍｉｎ，外转子转速为
２４００ｒ／ｍｉｎ；流体为２５℃的油液，密度为８００ｋｇ／ｍ３，
饱和蒸汽压为４００Ｐａ；采用基于均质的全空化模型，
假设气泡平均直径为 １×１０－６ｍ；其中参考压力为
０Ｐａ，采用一阶迎风格式对流场进行计算。非定常
计算时间步长取０１６７ｍｓ，即转动周期的 １／１２０，每
个时间步内最大迭代步数为５０步；采用标准壁面函
数处理近壁面，固体壁面设为无滑移。

１３　监测点设置
转子转动过程中，其顶端前缘与后缘的压力情

况不同，因而空化状况也不同，故在转子顶端前后均

需设置监测点，综合转子的结构特征及空化特性，最

终在转子上布置了１２个监测点，如图 ４所示。图 ４
中，在内转子的齿顶后缘设置点 ｂ、齿根处设置点 ｄ、
齿顶处设置点 ｅ、齿顶前缘设置点 ｆ；由于当齿厚较
厚时，空化情况沿轴向有所差异，故沿转子轴向方向

各设置３个点，监测点分别为 ｄ１、ｄ２、ｄ３、ｅ１、ｅ２、ｅ３、ｆ１、
ｆ２、ｆ３、ｂ１、ｂ２、ｂ３。各个点均为运动点，与转子同步转
动，均由方程来控制监测点运动轨迹，其运动方程为

图 ４　监测点排布图
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２　摆线转子泵空化特性

２１　不同转速下的空化特性
图５为不同转速下原模型与凸舌油槽模型转子

区域含气率对比曲线。由图 ５可知，无论是原模型
还是凸舌油槽模型，其转速越高，转子区域的含气率

越高，即空化越严重。其原因是随着转速的增加，每

个齿间容积与进油槽接触的时间越短，使油液来不

及填充进齿间容积，转子便脱离了进油槽，造成进油

不充分，无法及时填补因齿间容积变大形成的负压。

当压力低于油液饱和蒸汽压时，油液发生汽化，在流

体内残留空泡，在高压流体的挤压下爆裂，对内外转

子壁面产生严重的冲击振动，且转速越高，空化恶化

越严重。凸舌油槽模型在各个转速下对空化均有缓解

作用，相比原模型，在ｎ＝２０００、３０００、４０００ｒ／ｍｉｎ工况
下，转子内平均含气率下降了 ２１７％、２２４％、
１９８％。其原因是凸舌油槽模型增加了进油时间，
进而增加进油量，使容易形成空泡的区域及时被新

的油液填满，阻碍了空泡的形成和扩散。同时，从

图５可以看出，在高转速时凸舌油槽模型对转子区
域内含气率改善最明显，而低转速下凸舌油槽模型

的空化改善效果相对较小，其原因是低转速时转子

泵本身的空化并不严重，故凸舌油槽模型在较严重

空化时更能发挥作用。

图 ５　不同转速时的转子含气率
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图 ６　不同转速下转子空化等值面云图
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图６为不同转速工况下，原模型与凸舌油槽模
型空化等值面对比。图中转子刚完成进油过程，吸

油能力最弱，因而空化最严重。在各个转速工况下，

凸舌油槽模型中的转子空化相比于原模型均有所改

善。在 ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ时，两种模型下转子空化程

度差别不大，因为 ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ时，转子空化现象
不明显，凸舌油槽模型所增加的进油面积影响不大。

在 ｎ＝３０００ｒ／ｍｉｎ时，原模型在最大齿间容积处有
明显空化，因为 ｎ＝３０００ｒ／ｍｉｎ时，最大齿间容积已
与进油槽断开，造成供油不足；而凸舌油槽模型并未

发生如原模型的现象，因为此时大小凸舌刚与最大

齿间容积断开，仍有部分油液依靠惯性填充进齿间

容积内。在 ｎ＝４０００ｒ／ｍｉｎ时，转子已发生严重空
化，空化蔓延至进油槽侧的各个齿间容腔内，以最大

齿间容积最为严重，凸舌油槽模型对该容积仍有改

善作用，但对其他两个较小的容积腔改善不明显。

综上可知，摆线转子泵改善的空化位置主要位

于靠近最大啮合容积处，其原因是这部分区域容积

较大，流体流动阻力较小，延长进油时间油液能较容

易地进入齿间容积；进油区的最小齿间容积变化不

大，这也是转子泵工作过程中最易发生空化的区域，

因为这部分齿间容积小，流体流动阻力大，即使有充

分进油，油液也难以进入，而本文研究的凸舌油槽模

型只针对大端进油线，并未对小端进油线做修改，故

这部分空化并未改善。

２２　不同转子位置空化特性
由于内转子相邻两齿相隔 ９０°，为明确转子在

不同时刻的空化特性，在进行非定常计算时，每 １５°
保存一个结果文件，即将一个完整的进排油过程拆

分为６个时刻，取进排油开始内转子转过角度为 α，
标准工况下原模型与凸舌油槽模型在不同时刻的空

化等值面云图如图７所示。图７中各个图的左侧为
进油槽，右侧为出油槽，由于空化主要发生在进油槽

侧，故仅对该部分进行详细分析。由图７可知，凸舌
油槽模型对空化的改进部分主要集中在较大的齿间

容积腔内，即图中圆圈标注的地方，其他较小的齿间

容积腔相差不大，因该部分都处于进油槽内，无结构

改型，故影响不大，因此主要分析圆圈标示区域。

进油槽侧内转子转过 １５°时，改型前后空化差
别不大，因为该齿间容积的大部分仍在进油槽内，仅

在超出进油槽的部分，改型后空化略有减少。α＝
３０°和 α＝４５°时，当齿间容积离开进油槽后，空化范
围集中在进油槽以外的区域，可明显看到原模型中

空化区域以进油槽的封油线为分割线，且空化集中
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图 ７　不同时刻转子空化等值面云图
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在转子上端面处，转子底部并未观察到空化；而凸舌

油槽模型在内转子转过 ３０°时有一定程度空化，相
比原模型要少；α＝４５°时，凸舌油槽只有很少量的空
化存在。α＝６０°、α＝７５°、α＝９０°时，该齿间容积腔
继续离开进油槽，齿间容积逐步扩展到最大，此时空

化区域也同步扩张，直到齿间容积腔与进油槽断开

时扩展至最大，且空化依附于内转子齿根处呈现扩

大的趋势，相比原模型凸舌油槽模型在对应位置均

无明显空化，说明凸舌油槽模型发挥作用的时段正

是齿间容积腔逐渐与进油槽断开的时段，利用凸舌

持续的给油，具有非常明显的改进作用。

同时，通过动态观察空化生长过程可知，空化起

始于 α＝６０°时，靠近进油槽小端封油线的内外转子
啮合处，转子转到７５°时与闭死容积内的气泡融合，
到９０°时进一步扩张，随着齿间容积腔的扩大，腔内
压力降低，空化变化过程如前所述；空化的溃灭过程

即发生在转子 ９０°至下一周期的转子 １５°，且转至
１５°时最大啮合容积腔处的残余空化即上一个周期
空化溃灭所留下的。

２３　监测点含气率分析
在标准工况下，对最后 １个周期监测点含气率

进行分析，转子经过一周期各监测点含气率变化情

况如图８所示。由图８ａ～８ｃ可知，原模型与凸舌油
槽模型齿顶后缘在 ｂ１、ｂ２、ｂ３的含气率变化大致相
同，在０～０５ｓ为排油过程，因此监测点含气率不
高，在０５～１０ｓ为吸油过程。在 ０～０８ｓ过程中
含气率相近，即整个进油过程改型前后空化状况相

近，但 ｂ１点的空化持续时间最长，含气率最高点有
一段平台期，而 ｂ２与 ｂ３点含气率衰减较早，说明转
子顶部端面，在齿顶后缘处有较长时间难以得到油

液补充。这是因为齿顶在扫过油液时，油液需要追

赶上齿顶的速度才能填充进齿顶后缘。在 ０８～１ｓ
中，凸舌油槽模型的 ｂ１、ｂ２、ｂ３含气率均小于原模型，
即在进油结束，齿顶离开进油槽时，凸舌油槽模型依

靠油液惯性填充进齿顶后缘，其中使得进油末端更

加平顺，在该时段 ｂ１与原模型差别最为明显，即转
子上端面的改善作用最好。由图 ８ｄ～８ｆ可知，在齿
顶前缘处，原模型 ｆ１、ｆ２、ｆ３含气率变化规律相近，在
０６～０８５ｓ过程中，ｆ１、ｆ２、ｆ３凸舌油槽含气率均小于
原模型，该时段齿顶位于进油槽内，凸舌油槽模型有

更大的进油量，齿顶前缘在离心力作用下能带动更

多的油液，缓解该时段转子内的空化状况。ｆ２在该
时段含气率差别最明显，即该点的空化改善效果最

佳。对比齿顶后缘可以看出，齿顶前缘的空化发生

时刻比齿顶后缘要更早，因为齿顶前缘更早进入进

油槽。由图８ｇ～８ｉ可知，在齿根处，在 ０９～１ｓ过
程中，ｄ１、ｄ２、ｄ３含气率凸舌模型小于原模型，通过找
出相应转子位置发现，相比于原模型，该时段齿根处

仍和凸舌油槽模型的下凸舌接触，即比原模型增加

了这部分进油时间，因而油液有更多的时间填充进

齿根，降低了齿根处含气率。ｄ１点在 ０５５ｓ时含气
率骤升至最高又骤降，而 ｄ３点经历较长时间的含气
率抬升，此时监测点进入闭死容积腔内，由于 ｄ１点
位于转子顶部，较易吸油。由图 ８ｊ～８ｌ可知，在齿
顶处，原模型与凸舌油槽模型 ｅ１、ｅ２、ｅ３在整个转子
周期内都比较吻合，因为齿顶位置始终与外转子啮

合，该位置无论压力脉动还是空化都难以改善，与啮

合间隙有较大关联。

２４　轴向含气率不均匀度分析
针对轴向空化分布不均匀的情况，选取原模型

各个监测点数据，对比轴向 ３个监测点的含气率分
布情况，监测点沿轴向含气率如图 ９所示。由图 ９ａ
可知，进油开始时，齿顶后缘含气率由大到小依次为

ｂ３、ｂ２、ｂ１，因为该时刻位于最小啮合容积，底部进油
最困难，因而含气率最高；当齿顶转到较大的齿间容

积后，ｂ１的含气率上升至最高，ｂ３最少，因为此时齿
间容积内形成负压，进油槽的油液向下冲击，而转子

依然向前转动，造成齿顶后缘形成流动分离，油液与
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图 ８　监测点含气率
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齿顶分离，造成较严重的空化。由图 ９ｂ可知，开始

进油时，齿根处含气率由大到小为 ｄ３、ｄ２、ｄ１，同样是
转子底部进油困难，齿根离开进油槽后，含气率由大

到小为 ｄ１、ｄ２、ｄ３，因为油液沿轴向向下冲击，离开进
油槽后，油液仍依靠惯性向下，此时没有油液填充转

子上端面，造成上端面空洞，含气率上升。由图 ９ｃ
可知，开始进油时，齿顶规律与齿根和齿顶后缘相

同，整个进油过程中均是 ｅ１最高，ｅ２次之，ｅ３最低；齿
顶监测点位于内外转子啮合处，该处几乎无法轴向

进油，只能依靠转子沿周向带油，故容易受到转子后

缘的影响，因此其趋势也与转子后缘相近。由图 ９ｄ

可知，ｆ１与 ｆ３含气率相近，ｆ２最小，这是因为进油槽向
下进油的冲击作用，加上转子的旋转速度，使得油液

被带到转子中部，故此处含气率较低，而转子端面处

于缺油状态，含气率较高。

３　试验及对比

试验在浙江华天机械有限公司的试验台进行，

试验设备如图 １０所示。试验设备选用卧式驱动电

机，通过联轴器连接至泵轴，通过电机旋转带动机油

泵工作。试验开始时，先打开调节阀 １，关闭调节阀

２，观察玻璃转子流量计是否有气泡，若有气泡，则该
机油泵存在漏油，不符合试验要求，关闭电机，将废

品泵取下，换取新的样机进行试验；若无气泡，则关

闭调节阀１，打开调节阀２，进行后续性能测试；压力
转换器将管道内的压力转换为标准电流信号传送至
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图 ９　监测点沿轴向含气率

Ｆｉｇ．９　Ｇａｓｒａｔｅｏｆｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓａｌｏｎｇａｘｉｓ
　

图 １０　测试装置及样机

Ｆｉｇ．１０　Ｔｅｓｔｉｎｇｄｅｖｉｃｅａｎｄｐｒｏｔｏｔｙｐｅ

图 １１　摆线转子泵空化特性

Ｆｉｇ．１１　Ｃａｖｉｔａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｃｙｃｌｏｉｄａｌｒｏｔｏｒｐｕｍｐ

控制台，控制台通过调节电动压力调节阀实现对出

口压力的控制；流量转换器将管道内的流量转换为

标准电流信号传送至控制台，控制台通过调节电子

式电动调节阀，实现对流道内流量的控制。

在 ｎ＝２０００、３０００、４０００ｒ／ｍｉｎ，进口压力 ｐ１＝
３０、６０、９０、１００ｋＰａ等工况下，对原模型和凸舌油槽
模型的空化特性进行试验。通过降低进口压力，使

泵内产生空化，测试其容积效率，分析其抗空化

能力。

图１１为出口压力 ｐ２＝０５ＭＰａ，不同转速工况
下，摆线转子泵的容积效率。由图 １１可知，模拟值
与试验值较为吻合，且变化趋势一致，容积效率 η
随进口压力的降低而下降，这是因为进口压力降低

使进油腔内供油不足，转子泵的吸油能力下降，造成

转子泵容积腔内发生空化，空化气泡占据流道，进一
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步阻碍了进油，导致出口流量降低。

对比两种模型可以看出，无论试验值还是模拟

值，凸舌油槽在不同进口压力下都比原模型有更高

的容积效率，说明凸舌油槽的空化特性优于原模型，

有更好的吸油能力，使得转子内的气体体积组分低

于原模型，即受空化的影响较小。随着转速的增加，

模拟值和试验值容积效率的下降趋势更加明显，转

速越高转子内空化越严重使得泵的出油量减少，引

起容积效率明显下降。总体而言，试验值与模拟值

的效率相差不大，各个转速下模拟值与试验值的容

积效率偏差在允许误差范围内，变化趋势与模拟分

析结果一致，进一步验证了空化模拟的准确性。

４　结束语

凸舌油槽模型增加了进油时间，从而增加进油

量，填满原本会产生空泡的区域，阻碍了空泡形成和

扩散，在各转速工况下对空化均有缓解作用；相比原

模型，转速在２０００、３０００、４０００ｒ／ｍｉｎ工况下，转子
内平均含气率下降了 ２１７％、２２４％、１９８％。凸
舌油槽模型改善的空化位置主要位于靠近最大啮合

容积处，其他较小的齿间容积腔相差不大；齿间容积

腔逐渐与进油槽断开时是凸舌结构发挥作用的时

段；凸舌油槽模型在齿顶后缘、齿根处、齿顶前缘对

空化均有明显的改善作用；空化沿轴向具有不均匀

性，最小啮合容积处、转子底部进油最困难，含气率

最高，空化严重，当齿顶转到较大的齿间容积处，油

液沿轴向向下冲击，离开进油槽后，油液仍依靠惯性

向下，此时没有油液填充转子上端面，造成上端面空

洞，含气率上升。通过试验进一步验证了数值计算

的准确性。
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